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０　 引　 言

在内燃机中ꎬ曲轴￣主轴承是将气缸中气体爆发压

力转化成转矩的关键滑动副ꎬ承受复杂的变载荷作用ꎬ
其动力学行为、摩擦学特性及疲劳强度对内燃机的工

作可靠性耐久性、输出特性、振动和噪声影响很大ꎬ其
工作状态和使用寿命直接影响整机的功能实现[１]ꎮ

影响轴￣轴承寿命的因素有载荷、间隙、工作温度、
润滑、安装情况、腐蚀、材料缺陷等[２￣４]ꎮ 轴承设计的最

佳间隙要求油膜最大限度地平衡载荷变化等外部激励

的扰动ꎮ 内燃机实际工作过程中ꎬ工况多变ꎬ轴承工作

环境恶劣ꎬ轴￣轴承随着服役的进行会因磨损而产生较

大间隙ꎬ在高速大载荷机械中运动副之间会发生碰撞ꎬ
产生能量损失ꎬ影响效率ꎮ 而且疲劳累计损伤理论中

指出ꎬ载荷的幅值最大值和平均值对材料的损伤影响

显著ꎬ故随着使用过程间隙的增加ꎬ碰撞产生的突发冲

击载荷会加速材料的劣化ꎬ减少构件的剩余寿命ꎮ 内

燃机向高功率密度方向发展的趋势ꎬ进一步加剧了内

燃机摩擦和磨损间隙的产生ꎬ因此对内燃机零部件的

抗疲劳设计提出了更高要求ꎬ对在役轴￣轴承系统载荷

及剩余寿命的影响机制进行研究越来越重要ꎮ 但目前

对于主轴承润滑和动载荷的研究多在设计阶段[５]ꎬ相
关影响因素也多为结构参数或表面涂层和织构[６￣８]ꎮ
考虑启动工况ꎬ结合服役过程和运行参数的相关研究

很少ꎮ
针对某型汽油机的曲轴系ꎬ本研究将进行动力学

仿真分析ꎬ并对其服役过程中ꎬ不同轴承间隙和运行状

况时的曲轴动载荷变化规律进行探索ꎮ

１　 问题描述与仿真建模

１. １　 问题描述与假设

在内燃机的服役过程中ꎬ工况多变ꎬ且磨损量的增

加会导致轴承间隙增大ꎮ 为了便于计算ꎬ在不影响仿

真准确性的前提下ꎬ进行以下假设:
(１)运动副间隙为规则间隙ꎻ
(２)对某一磨损间隙运动副沿周向等值磨损ꎻ
(３)因磨损量相对于动力学过程为慢变参量ꎬ在

计算动载荷时不考虑磨损动态过程ꎻ
(４)轴瓦、轴承座整体采用同一属性ꎻ
(５)轴承润滑中假设粗糙峰呈高斯分布ꎬ单个峰

值达到屈服极限受力后不再增加ꎻ
(６)供油压力恒定ꎮ

１. ２　 曲轴系动力学仿真建模

曲轴主轴颈 ￣ 主轴承运动副间状态模式包括:动
力润滑、混合润滑、粗糙接触ꎮ根据轴 ￣ 轴承表面节点

间距离与两表面综合粗糙度的比值(ｈ / σ)ꎬ分别对轴 ￣
轴承不同的状态进行判别ꎬ采用相应的模型计算ꎬ并对

分界点的某一邻域内进行平滑修正ꎬ以保证轴承在不

同状态转换点受力的连续性ꎮ
轴 ￣ 轴承的状态模式与采用的模型如表 １ 所示ꎮ

表 １　 轴 ￣轴承的状态模式与采用的模型

状态模式 判别准则 采用模型

干接触 ｈ / σ ≤１ 粗糙接触模型

混合润滑 １ < ｈ / σ < １０ 粗糙润滑模型

动力润滑 ｈ / σ > １０ 雷诺方程

　 　 轴承油膜润滑采用平均雷诺方程[９]ꎬ其计算式为:
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式中:θ— 轴承周向坐标ꎻｚ— 轴向坐标ꎻ􀭵α— 垂直油膜

厚度方向坐标ꎻΩ— 速度参数ꎻΛ— 表面粗糙参数ꎻφｘꎬ
φｙ— 沿轴承周向和轴向的压力流量系数ꎻφｓ— 剪切流

量系数ꎻ􀭵Ｐ— 平均流体压力ꎻ􀭵μ— 润滑油动力粘度系数

粘度ꎻ􀭵ｈ— 名义间隙高度ꎻ􀭵ｈＴ— 平均油膜厚度ꎻｔ—
时间ꎮ

由于轴 ￣轴承表面微观粗糙不平ꎬ当轴 ￣轴承表面

法向名义距离小于一定值时ꎬ两表面粗糙峰之间接触ꎮ
粗糙接触力采用 Ｇｒｅｅｎｗｏｏｄ / Ｔｒｉｐｐ[１０]ꎬ即:
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式中:Ｅ∗— 综合弹性模量ꎮ
Ｅ∗ 的计算方法为:

Ｅ∗ ＝ １
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式中:Ｅｋꎬνｋ— 运动副两表面材料的弹性模量和泊松
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比ꎻηｓ— 名义面积内粗糙峰的个数ꎮ
经几何简化后的曲轴、轴承有限元模型如图 １

所示ꎮ

图 １　 曲轴、轴承有限元模型

本研究采用 ＡＶＬ＿Ｅｘｃｉｔｅ 软件对曲轴系进行建

模[１１]ꎮ 主轴承设置轴瓦分割线、油孔、油槽、轴￣轴承

表面粗糙形貌参数和润滑油特性等ꎬ以使模型尽量贴

近真实的油膜形成过程ꎮ
曲轴多体动力学模型如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 曲轴多体动力学模型

２　 结果分析

本研究以实测缸压曲线作为动力学模型的爆压输

入ꎬ以实测机油压力作为润滑计算边界ꎬ采用曲轴多体

动力学和轴承润滑耦合模型ꎬ对额定工况(３ ０００ ｒ /
ｍｉｎ)进行仿真ꎬ设置求解精度为 ０. ００１ꎮ 为使结果稳

定ꎬ计算 ３ 个循环(曲轴转角每 ７２０°为一个循环)ꎬ取
最后一个循环(１ ４４０ °ＣＡ ~２ １６０ °ＣＡ)的数据ꎮ

仿真所得轴承力与稳态理论计算结果对比图如图

３ 所示ꎮ

图 ３　 仿真值与理论值对比

从图 ３ 可以看出:两条曲线基本重合ꎬ具有很高的

一致性ꎮ

３　 影响规律分析

假设轴承周向均匀等值磨损ꎬ笔者对不同转速、载
荷和间隙下曲轴动载荷进行研究ꎮ 由于主轴颈￣主轴

承通过油膜 /粗糙峰接触相互作用ꎬ该部分通过轴承所

受宏观力和局部最大总压来分析主轴承动载荷ꎬ并结

合最小名义间隙曲线所反映的曲轴￣轴承相互作用模

式ꎬ对主轴承载荷的产生机理进行分析ꎮ

３. １　 转速改变

本研究分别对曲轴转速为 １ ５００ ｒ / ｍｉｎ、２ ０００ ｒ / ｍｉｎ、
３ ０００ ｒ / ｍｉｎ 和 ４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 的情况进行仿真ꎬ其主轴承

受力曲线如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 不同转速下主轴承受力曲线

图 ４ 显示:随着转速的增加ꎬ轴承所受总力的最大

值先增大后减小ꎬ这与动压油膜形成的机理相一致ꎬ即
当转速从低速开始增加时ꎬ有利于动载油膜的形成ꎻ当
转速继续增加ꎬ轴承高速运转产生的热量增加ꎬ导致润

滑油粘度降低ꎬ轴承承载能力减小ꎬ轴承受力的最大值

和峰值震荡幅值增加ꎮ
轴承表面局部总压包含油膜压力和粗糙峰接触压

力两部分ꎮ
不同转速下ꎬ最大油膜压力曲线如图 ５ 所示ꎮ
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图 ５　 不同转速下最大油膜压力曲线

不同转速下ꎬ最大总及对应最小名义间隙高度变

化曲线如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 不同转速下最大总及对应最小名义间隙高度变化曲线

从图(５ꎬ６)可以看出:不同转速下ꎬ最大油膜压力的

峰值随转速增加先增加后减小ꎬ其最大值对应转速为

３ ０００ ｒ / ｍｉｎꎻ而最大总压的峰值随转速的增加先减小后

增大ꎬ其最大值对应转速为 ４ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ且此转速下最大

总压曲线出现多个峰值ꎬ这些峰值发生的位置对应的最

小名义间隙高度接近甚至小于综合粗糙度(０. １５６ μｍ)ꎬ
说明这些峰值由粗糙峰的接触导致ꎻ对比最大油膜压

力和最大总压随转速的变化规律可知ꎬ粗糙接触压力

在较低和较高转速时ꎬ对最大总压的影响较大ꎮ

３. ２　 输入轴载荷改变

本研究对动力学模型的力输入分别乘以放大系

数:０. ８、１、１. ３、１. ６ꎬ研究不同大小输入力作用下的曲

轴￣轴承动载荷变化规律ꎮ
不同轴力放大系数下轴承受力曲线图 ７ 所示ꎮ

图 ７　 不同轴力放大系数下轴承受力曲线

从图 ７ 可以看出:随放大系数增加ꎬ轴承所受宏总力

的最大值越来越大ꎬ且气缸内爆压作用下的震荡幅值也

越来越大ꎬ因此ꎬ减小爆压可以明显地减小轴承总载荷ꎮ
由 ３. １ 中分析可知ꎬ轴承总力和局部最大总压的

变化趋势不尽一致ꎬ故还需分析最大总压的特性ꎮ 不

同轴力放大系数下ꎬ轴承最大总压及对应最小名义间

隙高度曲线如图 ８ 所示ꎮ

图 ８　 不同轴力放大系数下轴承最大总压

及对应最小名义间隙高度曲线

由图 ８ 可知:随着轴力放大系数的增大ꎬ最大总压

的峰值先减小后增加ꎬ在 １. ６ 倍轴力输入时达到最大

总压峰值ꎻ结合最小名义间隙高度曲线规律ꎬ最小名义

间隙高度的最小值随轴力放大系数先增加后减小ꎬ对
比可知主轴承表面最大总压峰值对应的曲轴转角时

刻ꎬ也与两表面间最小名义间隙的局部最小值时刻对

应ꎬ且放大系数为 １. ３ 和 １. ６ 时最小名义间隙高度的

最小值小于综合粗糙度(０. １５６ μｍ)ꎬ说明较小的、较
大的放大系数时ꎬ粗糙峰的接触导致最大总压增加ꎮ

综合轴承所受总力和局部最大总压随轴力放大系

数的变化规律可知:减小输入的力ꎬ可有效降低轴承动

载荷ꎬ但减小幅度需考虑局部最大总压的变化规律ꎮ
３. ３　 间隙改变

为模拟服役过程中ꎬ随着轴承间隙的增加主轴承

所受动载荷情况ꎬ本研究假设轴承沿周向均匀等值磨

损ꎬ分别对轴承间隙为 １５ μｍ、２５ μｍ、３５ μｍ、５０ μｍ 和

８０ μｍ 时的情况进行仿真ꎮ
不同间隙下轴承受力曲线如图 ９ 所示ꎮ

图 ９　 不同间隙下轴承受力曲线

图 ９ 中ꎬ随着间隙的增加ꎬ在 １ ４６５°ＣＡ 之后的轴

承总力曲线几乎重合ꎬ可见间隙的增加对轴承受力的

平均值影响很小ꎬ而其主要影响表现在爆压发生后

(１ ４４０ °ＣＡ ~１ ４６５ °ＣＡ)ꎬ即随着间隙的增加ꎬ轴承受
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力的最大值和爆压作用后轴承副相互作用力波动的幅

值越来越大ꎬ间隙对轴承总力的影响程度也随之增加ꎮ
为了了解轴承局部最大总压的分布ꎬ笔者绘制不

同间隙下最大总压曲线ꎬ如图 １０ 所示ꎮ

图 １０　 不同间隙下最大总压曲线

图 １０ 中ꎬ随着间隙的增大ꎬ最大总压出现压力峰

的幅值和频率增加ꎻ当间隙为 ８０ μｍ 时ꎬ最大总压曲

线出现 ３ 处水平峰值ꎬ这些位置粗糙峰接触压力达到

设置的屈服极限ꎬ力值不再增加ꎻ若此时因高速旋转、
摩擦产生高温ꎬ这些位置很有可能发生粘着磨损ꎬ并导

致材料划伤、剥落ꎮ 随着间隙的增加ꎬ最小名义间隙高

度的最小值越来越小ꎬ但名义间隙的最大值越来越大ꎬ
可见随着轴承间隙增加ꎬ主轴颈在轴承中运动幅值越

来越大ꎬ主轴颈活动范围增加ꎮ 从最小名义间隙曲线

的局部峰值和局部峰个数来看ꎬ主轴颈在轴承内运动越

来越剧烈ꎮ 间隙为 ８０ μｍ 时最小名义间隙高度的最小

值(０. １０６ μｍ)小于两表面间综合粗糙度(０. １５６ μｍ)ꎬ
此时轴承副两表面间粗糙峰发生接触ꎬ其位置与最大总

压曲线水平峰值位置一致ꎮ
综合轴承所受总力与最大总压随轴承间隙的变化

规律可知:轴承间隙增加后ꎬ轴承总力在爆压作用后的

峰值和波动幅值增加ꎬ且间隙越大其影响程度越剧烈ꎬ
局部粗糙接触压力甚至有可能达到粗糙峰的屈服极限ꎮ

４　 结束语

本研究建立了曲轴系多体动力学和轴承动力润

滑、粗糙接触耦合模型ꎬ对某型号汽油机主轴承动载荷

进行仿真ꎬ并将仿真结果与稳态受力分析理论值进行

了对比ꎬ表明仿真结果具有足够的可信度ꎻ其次分析了

运行转速、输入载荷和服役中间隙变化对动载荷影响

规律ꎬ并结合内燃机工作过程和轴承摩擦学原理对得

出的影响规律进行了分析和解释ꎮ

　 　 结果表明:随着转速的增加ꎬ轴承总力先增加后减

小ꎬ局部最大总压先减小后增大ꎻ随着轴力放大系数增

加ꎬ轴承总力增加ꎬ局部最大总压先减小后增加ꎻ随着

间隙增加ꎬ轴承总力和局部最大总压均增加ꎮ 可见随

着服役间隙的增加轴承受载情况恶化ꎬ此种情况可以

依照以上规律合理调整运行参数如转速和载荷缓解ꎮ

参考文献(Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ):

[１]　 ＬＯＲＥＮＺ Ｎꎬ ＯＦＦＮＥＲ Ｇꎬ ＫＮＡＵＳ Ｏ. Ｔｈｅｒｍａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ
ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｅｄ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｉｎ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｃｏｍｂｕｓ￣
ｔｉｏｎ ｅｎｇｉｎｅｓ [ Ｊ]. Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ ｔｈｅ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｉｏｎ ｏｆ Ｍｅ￣
ｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｓꎬ Ｐａｒｔ Ｋ: Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｕｌｔｉ￣ｂｏｄｙ Ｄｙ￣
ｎａｍｉｃｓꎬ ２０１７ꎬ２３１(３):４０６￣４１９.

[２]　 ＲＥＮ Ｌꎬ ＣＵＩ ＪꎬＳＵＮ Ｙ Ｑꎬｅｔ ａｌ. Ｍｕｌｔｉ￣ｂｅａｒｉｎｇ ｒｅｍａｉｎｉｎｇ ｕｓｅｆｕｌ
ｌｉｆｅ ｃｏｌｌａｂｏｒａｔｉｖｅ ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ: ａ ｄｅｅｐ ｌｅａｒｎｉｎｇ ａｐｐｒｏａｃｈ [ Ｊ].
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ Ｓｙｓｔｅｍｓꎬ ２０１７ꎬ４３(２):２４８￣２５６.

[３]　 ＡＵＦＩＳＣＨＥＲ Ｒꎬ ＨＡＧＥＲ Ｇꎬ ＨＡＭＤＡＲＤ Ｋꎬ ｅｔ ａｌ. Ｂｅａｒｉｎｇ
ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ｃｏｍｂｉｎａｔｉｏｎｓ ｆｏｒ ｌｏｗ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｒａｎｋｔｒａｉｎｓ [ Ｊ ].
ＭＴＺ ｉｎｄｕｓｔｒｉａｌꎬ ２０１６ꎬ６(３):５６￣６３.

[４]　 ＫＨＡＴＩＲ Ｔꎬ ＢＯＵＣＨＥＴＡＲＡ Ｍꎬ ＤＪＡＦＲＩ Ｍꎬ ｅｔ ａｌ. Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ
ｏｆ ｂａｌａｎｃｉｎｇ ｏｆ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｃｏｍｂｕｓｔｉｏｎ ｅｎｇｉｎｅｓ ｏｎ ｔｈｅ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｂｅａｒｉｎｇｓ[Ｊ]. Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉ￣
ｃａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙꎬ ２０１７ꎬ３１(１０):４５７９￣４５８８.

[５]　 ＷＯＮＧ Ｖ Ｗꎬ ＴＵＮＧ Ｓ Ｃ. Ｏｖｅｒｖｉｅｗ ｏｆ ａｕｔｏｍｏｔｉｖｅ ｅｎｇｉｎｅ ｆｒｉｃ￣
ｔｉｏｎ ａｎｄ ｒｅｄｕｃｔｉｏｎ ｔｒｅｎｄｓ￣ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅꎬ ｍａｔｅｒｉａｌꎬ ａｎｄ ｌｕ￣
ｂｒｉｃａｎｔ￣ａｄｄｉｔｉｖｅ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｉｅｓ[Ｊ]. Ｆｒｉｃｔｉｏｎꎬ２０１６ꎬ４(１):１￣２８.

[６]　 ＲＥＰＫＡ Ｍꎬ ＤÖＲＲ Ｎꎬ ＢＲＥＮＮＥＲ Ｊꎬ ｅｔ ａｌ. Ｌｕｂｒｉｃａｎｔ￣ｓｕｒ￣
ｆａｃｅ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎｓ ｏｆ ｐｏｌｙｍｅｒ￣ｃｏａｔｅｄ ｅｎｇｉｎｅ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇｓ
[Ｊ]. Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌꎬ２０１７(１０９):５１９￣５２８.

[７]　 ＫＨＯＮＳＡＲＩ Ｍ Ｍꎬ ＢＯＯＳＥＲ Ｅ Ｒ. Ａｐｐｌｉｅｄ ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ: ｂｅａｒ￣
ｉｎｇ ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ [Ｍ]. Ｎｅｗ Ｊｅｒｓｅｙ:Ｊｏｈｎ Ｗｉｌｅｙ ＆
Ｓｏｎｓꎬ ２０１７.

[８]　 ＳＡＮＤＥＲ Ｄ Ｅꎬ ＡＬＬＭＡＩＥＲ Ｈꎬ ＰＲＩＥＢＳＣＨ Ｈ Ｈꎬ ｅｔ ａｌ. Ｓｉｍ￣
ｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｊｏｕｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｉｎ ｓｅｖｅｒｅ ｍｉｘｅｄ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ￣
ｖａｌｉｄａｔｉｏｎ ａｎｄ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｓｕｒｆａｃｅ ｓｍｏｏｔｈｉｎｇ ｄｕｅ ｔｏ ｒｕｎｎｉｎｇ￣ｉｎ
[Ｊ]. Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌꎬ ２０１６(９６):１７３￣１８３.

[９]　 邵　 康ꎬ刘昌文ꎬ毕凤荣ꎬ等. 内燃机主轴承摩擦功率损失

的影响因素[Ｊ]. 振动、测试与诊断ꎬ２０１５(６):１０１９￣１０２４.
[１０]　 ＪＯＨＮＳＯＮ Ｋ Ｌꎬ ＧＲＥＥＮＷＯＯＤ Ｊ Ａꎬ ＰＯＯＮ Ｓ Ｙ. Ａ ｓｉｍｐｌｅ

ｔｈｅｏｒｙ ｏｆ ａｓｐｅｒｉｔｙ ｃｏｎｔａｃｔ ｉｎ ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏ￣ｄｙｎａｍｉｃ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ
[Ｊ]. Ｗｅａｒꎬ １９７２ꎬ１９(１):９１￣１０８.

[１１]　 ＢＩＮ Ｔ Ｘꎬ ＤＯＮＧ Ｚ Ｊ. Ｍａｒｉｎｅ ｆｏｕｒ￣ｓｔｒｏｋｅ ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ ｃｒａｎｋ￣
ｓｈａｆｔ ｍａｉｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ
[Ｊ]. Ｐｏｌｉｓｈ Ｍａｒｉｔｉｍｅ Ｒｅｓｅａｒｃｈꎬ ２０１８ꎬ２５(２):３０￣３４.

[编辑:程　 浩]

本文引用格式:

杜祥宁ꎬ张艳艳ꎬ黄　 瑞ꎬ等. 运行参数对内燃机主轴承动载荷影响规律仿真分析[Ｊ] . 机电工程ꎬ２０１９ꎬ３６(８):８０９ － ８１３.

ＤＵ Ｘｉａｎｇ￣ｎｉｎｇꎬ ＺＨＡＮＧ Ｙａｎ￣ｙａｎꎬ ＨＵＡＮＧ Ｒｕｉꎬ ｅｔ ａｌ. Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｌａｗ ｏｆ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｎ ｄｙｎａｍｉｃ ｌｏａｄ ｏｆ ｍａｉｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｏｆ ＩＣ ｅｎ￣

ｇｉｎｅ[Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＆ Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ ２０１９ꎬ３６(８):８０９ － ８１３. «机电工程»杂志:ｈｔｔｐ: / / ｗｗｗ. ｍｅｅｍ. ｃｏｍ. ｃｎ

􀅰３１８􀅰第 ８ 期 杜祥宁ꎬ等:运行参数对内燃机主轴承动载荷影响规律仿真分析




